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CAP.III°.6  – IMPIANTI DI COGENERAZIONE DI POTENZA 
MECCANICA E TERMICA. 
 
§ III°.6.1 – LA COGENERAZIONE. 
 
Il II° Principio della Termodinamica afferma l'impossibilità di convertire 
integralmente energia termica in lavoro meccanico e pertanto in ogni 
processo di generazione di energia meccanica viene 
contemporaneamente prodotta anche potenza termica, (di scarto). 
Ogni impianto motore è dunque a rigore un impianto di cogenerazione 
di potenza meccanica e termica. 
In alcuni tipi di impianto per l'ottenimento dei massimi rendimenti di 
conversione, la potenza termica viene prodotta a livelli di temperatura 
che non la rendono utilizzabile e in ogni ciclo motore viene comunque 
dispersa nell'ambiente. 
Si intende, quindi, con impianto di cogenerazione, un ciclo motore in 
grado di cedere la potenza termica residua a livelli di temperatura utili 
e predisposto per il suo impiego. 
Pertanto da ogni impianto motore modificato con l'inserzione di una 
sezione di utilizzo della potenza termica con, eventualmente, variazioni 
del ciclo termodinamico atte a portare la temperatura di cessione della 
potenza termica ai livelli richiesti dalle utenze, si ottiene un sistema di 
cogenerazione. 
Viceversa con aggiunta di una sezione di generazione di potenza 
meccanica a monte, ogni impianto termico può essere trasformato in un 
impianto di cogenerazione. 
L'approccio cogenerativo risulta decisamente conservativo nei confronti 
della produzione energetica. Infatti, l'impropria dizione "consumo di 
energia", (che non si consuma essendo, a meno di fenomeni relativistici, 
una costante della fisica), indica in realtà la degradazione dell'energia 
da forme più utilizzabili a forme sempre meno pregiate, fino alla 
destinazione ultima di qualunque forma energetica, (calore alla 
temperatura minima del sistema), completamente inutilizzabile. 
Pertanto utilizzare energia termica a temperatura prossima alla minima 
del sistema in utenze termiche, (pure con rendimenti energetici 
teoricamente unitari, in assenza di perdite), significa degradare 
inutilmente l'energia chimica, (o nucleare), dei combustibili, 
rinunciando a impieghi di maggior pregio possibili ai livelli termici di 
produzione dell'energia termica stessa. 
Si distingue, quindi, un rendimento nominale energetico o secondo il 
I° Principio, che tiene conto unicamente delle perdite, ovvero della 
frazione di energia disponibile, utilmente impiegata, assegnando un 
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identico valore qualitativo a ogni forma di energia, da uno, secondo il II° 
Principio, che tiene conto del valore termodinamico dell'energia 
valutandone la degradazione, (rendimento exergetico), pari al 
rapporto fra l'exergia presente prima e dopo una qualunque 
trasformazione o ciclo di trasformazioni. 
 
§ III°.6.2 – EXERGIA E ANERGIA. 
 
In una qualunque trasformazione con scambio di lavoro, (L), e calore, 
(q), da condizioni di riferimento, (ho, To, so), per la conservazione 
dell'energia, si ha: ho + q + L = h, con, in caso di trasformazione 
isoterma: q = To(s – so), da cui: L 
! 
" e  = (h – ho) – To(s – so), 
essendo, infatti, l’exergia specifica di un fluido, (e ), la capacità di 
lavoro dell'unità di massa del fluido, ovvero la frazione del suo 
contenuto energetico trasformabile in lavoro meccanico. 
Pertanto in una qualunque apparecchiatura meccanica la perdita 
specifica di lavoro per unità di massa di fluido che la attraversa, (DL), 
vale: DL = (e1 – e2) – L, essendo L il lavoro utile erogato all'esterno. 
La capacità di lavoro dell'unità di energia termica alla temperatura T, 
per il Teorema di Carnot, vale: eq = (1 – To/T), che risulta quindi, 
l’exergia specifica dell'energia termica, (eq), alla temperatura T, e 
pertanto la perdita specifica di capacità di lavoro per unità di energia 
termica scambiata in una qualunque apparecchiatura termica, (Deq), 
vale: Deq = eq1 – eq2. 
Essendo l'exergia la frazione di energia convertibile in qualsiasi altra 
forma, la rimanente frazione, non convertibile, si indica come anergia: 
una qualunque forma di energia è, pertanto, la somma di exergia e 
anergia. 
L'energia meccanica ed elettrica risultano quindi, exergie pure, mentre 
per l'energia potenziale specifica di un fluido si ha: 
         exergia = (h – ho) – To(s – so);  
         anergia = To(s – so);  
         energia = exergia + anergia = (h – ho). 
Analogamente per l'unità di energia termica, si ha: 
         exergia = (1 – To/T); 
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§ III°.6.3 – RENDIMENTO EXERGETICO. 
 
Per un sistema che scambi massa con l'esterno attraverso ne portate in 
ingresso (Gei), e nu e portate in uscita, (Gui), a exergia eei e eui, 
rispettivamente, calore tramite trasmissione di me potenze termiche in 
ingresso, (Qej), a temperatura Tej e mu potenze termiche in uscita, 
(Quj), a temperatura Tuj e lavoro tramite la potenza meccanica Pe in 
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" [(hui # ho) # To(sui # so)] + Quj
j=1
mu







) ) + Pu. 
In condizioni ideali si ha: Eu = Ee e la potenza netta estraibile: Pu – Pe, 
risulta massima, mentre in caso di trasformazioni reali si ha degrado di 
exergia in anergia, (con somma costante pari all'energia totale): Eu < Ee 
e perdita exergetica DP, pari a: DP = Ee – Eu. 
Si definisce rendimento exergetico del sistema, (he), il rapporto: 




exergia totale in uscita





considerando exergia in uscita solo quella utilizzabile, (o utilizzata), in 
quanto la rimanente, pure diversa da zero, finisce col degradare in 
anergia e pertanto non dà contributo al rendimento exergetico. 
Un ciclo motore di Carnot ha rendimento exergetico unitario, mentre un 









Un impianto termico a temperatura di utilizzo Tu, ha rendimento 
energetico, (ht): ht = hg, (o he = hghd con hd rendimento relativo alle 
perdite per dispersioni di tutte le apparecchiature e circuiti del sistema, 
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se non inglobate nel rendimento di generazione hg), mentre il 











per produzione di potenza termica a un solo livello di temperatura e: 


























in caso di produzione di n potenze termiche, (Qi), a n diversi livelli di 
temperatura, (Tui). 
Per impianti di cogenerazione, (o a energia totale), il rendimento 
energetico, (ht), non tenendo conto del valore termodinamico 






















ovvero, in funzione del rendimento globale elettrico: hel = P/Gcki e 
termico: hth = Q/Gcki:  ht = hel + hth e quindi per trasformazioni 
ideali e assenza di perdite dissipative di tipo meccanico, elettrico, 
termico e relative agli ausiliari, (hg = hm = ha = he = 1), risulta 
unitario.  
Il rendimento exergetico, per produzione di potenza termica a un solo 
livello di temperatura, risulta: 










































mentre in caso di produzione di n potenze termiche, (Qi), a n diversi 


























In campo frigorifero, l'exergia specifica dell'energia frigorifera asportata: 
eq = (1 – To/Tu), essendo: Tu < To, risulta negativa, ovvero sottraendo 
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energia termica a una sorgente fredda gli si cede exergia, 
corrispondente al lavoro ottenibile dal ciclo motore ideale operante fra le 
temperature To e Tu e che restituisca alla sorgente a Tu l'unità di 
energia termica. 
Infatti, poichè nel ciclo motore di Carnot operante fra le temperature To 
e Tu, il rapporto fra il lavoro ottenuto e l'energia termica ceduta alla 
sorgente fredda, vale: (To/Tu – 1), pari al valore dell'exergia generata 
dal trasferimento di un'unità di energia termica da una sorgente a 
temperatura Tu a una a To. 
Indicando con Q e P, la potenza frigorifera resa e la potenza meccanica 








































( = 1. 
In caso di generazione di n potenze frigorifere, (Qi), a n diversi livelli di 


























Per uno scambiatore di calore alimentato dalle portate G1 e G2 di 
fluido con entalpie he1, he2 e hu1, hu2, in ingresso e uscita 
rispettivamente, mentre il rendimento energetico risulta, a meno delle 




G1[(hu1 " ho) " To(su1 " so)] + G2[(hu2 " ho) " To(su2 " so)]
G1[(he1 " ho) " To(se1 " so)] + G2[(he2 " ho) " To(se2 " so)]
=
=
[(hu1 " ho) " To(su1 " so)] +
he1 " hu1
hu2 " he2
[(hu2 " ho) " To(su2 " so)]
[(he1 " ho) " To(se1 " so)] +
he1 " hu1
hu2 " he2
[(he2 " ho) " To(se2 " so)]
,
  









che risulta unitario solo nel caso di trasmissione di calore attraverso 
salti di temperatura infinitesimi con superficie di scambio infinita,  
(entrambi i fluidi bifase a temperature coincidenti e scambiatori di 
calore in controcorrente a rette di scambio coincidenti). 
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§ III°.6.4 – IMPIANTI DI COGENERAZIONE. 
 
Impianti di cogenerazione a combustione interna. 
 
I motori a combustione interna presentano un rapporto costante fra la 
potenza meccanica e termica resa, (generalmente dissipata al radiatore 
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senza alcun utilizzo per preriscaldare l'aria di alimento o il 
combustibile), a seconda del ciclo termodinamico di funzionamento. 
Pertanto in campo cogenerativo, (Fig.III°.6.4.1), scelto il tipo di motore, 
(diesel veloce, a media velocità, lento, a carburazione), risulta fissato il 
rapporto fra le potenze meccanica e termica utili e la temperatura di 
cessione della potenza termica. 
La potenza meccanica, (P), risulta: P = (2/T)pmi S c n z hmhahe,  
con: T    numero di tempi del ciclo; 
   pmi  pressione media indicata; 
   S, c   sezione e corsa dei pistoni; 
   n    numero di giri; 
   z    numero di cilindri; 
 hm, ha, he rendimento meccanico, relativo agli ausiliari ed elettrico, 
mentre la potenza termica, (Q), vale: 
      Q = [Gv(ho – clTe) + Gacl(T2 – T1)]hd, 
 con:  hd, rendimento di dispersione termica e To, (e quindi ho), T2, 
dipendenti dall’efficienza degli scambiatori di calore. 
La potenza termica è ceduta in parte, (Qa), ad alta temperatura, (~ 400 
°C), in caldaie a recupero alimentate dai gas di scarico e in parte, (Qb), a 
bassa temperatura, (60 ÷ 110°C), in scambiatori alimentati dai circuiti 
di raffreddamento della macchina. 
Per i sistemi a combustione interna, si ha:  
(P/Gcki) = 0,25 ÷ 0,4;  (Qa/Gcki) = 0,25 ÷ 0,35;  
(Qb/Gcki) = 0,2 ÷ 0,4, da cui: ht ~ 0,8 ÷ 0,9, con perdite nei fumi al 
camino, per incombusti, dissipazioni negli scambiatori, irraggiamento 
verso l'esterno e a quelle meccaniche ed elettriche.  
Il rendimento exergetico risulta pari a: he  ~  0,6 ÷ 0,7. 
Il rapporto Q/P, (indicativamente circa: Q/P ~ 1), può essere 
aumentato inserendo a valle della macchina una sezione di 
postcombustione dei fumi di scarico dato il normale eccesso d'aria della 
miscela combustibile. 
 
Impianti di cogenerazione di turbina a gas. 
 
La potenza termica dei fumi di scarico di un impianto di turbina a gas, 
(dissipata all'esterno a meno di cicli a recupero), può alimentare una 
caldaia a recupero, (Fig.III°.6.4.2), in grado di utilizzarla fino ai limiti 
imposti da esigenze di minima temperatura al camino, (~ 80%). 
La potenza meccanica, (P), vale: 
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con hit, hmt e hic, hmc rendimenti rispetto all'isoentropica e 
meccanico della turbina e del compressore, rispettivamente, mentre la 
potenza termica, (Q), risulta: Gv(hu – clTe) = Gcp(T2' – T4)hd, con Tu, 





























La portata di combustibile, (Gc), risulta infine: 














( ,  
con  hb rendimento della camera di combustione, da cui il rendimento 
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La temperatura di scarico è di circa 400 ÷ 500 °C, mentre il rapporto 
Q/P è pari a circa: Q/P ~ 2.  
Con rendimenti di conversione pari a: (P/Gcki) = 0,25 ÷ 0,3, si ottiene: 
ht ~ 0,75 ÷ 0,9;   he  ~ 0,6 ÷ 0,7. 
Il rendimento di conversione diminuisce bruscamente allontanandosi 
dal rapporto di pressioni ottimale, e pertanto, la potenza termica non 
appare economicamente modulabile per variazione della pressione allo 
scarico. 
Tuttavia poichè la riduzione di rendimento cala all'aumentare del 
rapporto di pressioni, (il cui valore ottimale risulta crescente con la 
temperatura di picco), gli impianti di cogenerazione di turbina a gas 
risultano di crescente interesse con i progressi tecnologici relativi ai 
parametri termodinamici dei cicli. 
Anche nei sistemi di cogenerazione a gas, l'eccesso d'aria della miscela 
combustibile permette di aumentare il rapporto  Q/P, inserendo a valle 
della turbina una sezione di postcombustione dei fumi di scarico. 
Nei cicli a compressione frazionata e interefrigerata, oltre a un aumento 
del rendimento di conversione, si rende disponibile un'ulteriore 
recupero di potenza termica a bassa temperatura. 
Lo scambio termico nelle caldaie a recupero avviene fra fluidi a diverso 
andamento della temperatura in funzione della potenza termica 
scambiata e pertanto ne risulta generalmente l'impossibilità di sfruttare 
tutto il salto termico disponibile dei gas di scarico a meno di cicli a 
recupero a più pressioni.  
Gli impianti di cogenerazione di turbina a gas, (e a combustione 
interna), richiedono, normalmente, l'impiego di combustibili pregiati 
essendo i fumi di combustione direttamente utilizzati in parti 
meccaniche in movimento e quindi fortemente sollecitate.  
Con impianti di turbina a gas a ciclo chiuso, è possibile l'uso di 
qualunque combustibile e l'impiego di gas motori inerti con minori 
danneggiamenti per corrosione, mentre la possibilità di pressurizzare il 
circuito a parità di rapporto di pressioni, permette minori dimensioni 
del sistema.  
Tuttavia, la sostituzione della camera di combustione con scambiatori 























Impianti di cogenerazione di turbina a vapore.  
 
Gli impianti di cogenerazione di turbina a vapore utilizzano la potenza 
termica di scarto del ciclo motore in scambiatori a condensazione e si 
differenziano in impianti a contropressione qualora tutta la portata di 
vapore che attraversa la turbina ceda la potenza termica di 
condensazione agli utilizzatori, (con eventuale aggiunta di parte della 
portata deviata dalla caldaia verso l'utenza previa laminazione), e in 
impianti a recupero qualora ne sia utilizzata per condensazione a 
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temperatura utile solo una parte, mentre le restante giunga alle usuali 
sottopressioni dei cicli motori in un condensatore freddo.  
Rispetto agli impianti di sola potenza meccanica il ciclo termodinamico 
risulta comunque semplificato per l'assenza di risurriscaldamento non 
essendovi pericoli di titoli di vapore troppo bassi negli ultimi stadi di 
espansione in turbina a causa della minore pressione del generatore e 
degli elevati valori della pressione allo scarico, mentre il sistema 
rigenerativo, ove presente, è generalmente limitato a un solo stadio di 
preriscaldamento. 
Le grandezze caratteristiche dell'impianto, (Fig.III°.6.4.3), risultano: 
 P = G(ho – h1)hmhahe = G(ho – h1)hihmhahe;  












(ho " h1)hmhahe + (h1 " h2)hd
ho " h3
, 
mentre in caso di presenza di uno stadio di rigenerazione a uno 
spillamento, (Fig.III°.6.4.4), si ha: 
P = [G(ho – h1) + (G – g)(h1 – h2)]hmhahe =  
 = [G(ho – h2) – g(h1 – h2)]hmhahe; 
 Q = [(G – g)(h2 – h3) + g(h6 – h3)]hd = 































In funzione della potenza meccanica le condizioni tipiche di ammissione 
del vapore in turbina risultano:  
       P < 5 MW     p = 40  bar;  T = 450 °C; 
       5 < P < 15 MW  p = 80 bar;  T = 500 °C; 
       P > 15 MW    p = 110 bar;  T = 530 °C, 
mentre il rendimento elettrico risulta: he ~ 0,2 ÷ 0,25. 
Il rapporto Q/P, risulta pari a circa: Q/P ~ 3, da cui:  
      ht ~ 0,8 ÷ 0,9;      he  ~ 0,55 ÷ 0,65. 
 



























Gli impianti di cogenerazione a vapore, possono utilizzare qualunque 
combustibile, (chimico o nucleare), e cedono la potenza termica in 
maniera ottimale per l'utenza, (temperatura costante), e per l'economia 
delle superficie di scambio, (fluido bifase a elevato coefficiente di 
convezione). 
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§ III°.6.5 – DIMENSIONAMENTO DEGLI IMPIANTI DI       
      COGENERAZIONE A VAPORE. 
 
Negli impianti di cogenerazione a combustione interna o di turbina a 
gas, risulta fissato il valore della temperatura di erogazione e il rapporto 
fra le potenze meccanica e termica.  
In sede di dimensionamento occorre pertanto bilanciare le richieste 
delle utenze con le caratteristiche dei gruppi di cogenerazione stessi. 
Gli impianti di cogenerazione a vapore sono in grado, invece, di 
soddisfare le richieste dell'utenza in un ampio intervallo di valori sia per 
la temperatura di utilizzo che per il rapporto fra le potenze meccanica e 
termica, essendo possibile variare in sede di progetto e in maniera 
indipendente, la pressione di condensazione del vapore, (e quindi la 
temperatura di utilizzo), e il salto entalpico in turbina, (e quindi la 
potenza meccanica), senza che il rendimento del ciclo subisca variazioni 
di rilievo. 
Nota la temperatura di utilizzo, (Tu), e quindi la pressione di 
condensazione, (pu), risulta fissato lo stato fisico, (B), del vapore in 
uscita dalla turbina e in ingresso agli utilizzatori, (Fig.III°.6.5.1).  
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Tracciata una generica isoentropica AC, per un espansione reale da un 
























Pertanto, tracciata l'isoentalpica per B, (BH), e la generica isoentropica 







, individua il punto A con la retta  AB, che 
risulta il luogo degli stati fisici di ingresso del vapore in turbina che con 
rendimento interno pari a hi, comportano allo scarico vapore nello stato 
fisico B.  
Dalle relazioni: Q = G(hB – ho)hd; P = G(hx – hB)hmhahe, si ricava, 
quindi, il valore delle grandezze: G e hx.  
Il punto rappresentativo dello stato fisico di ingresso del vapore in 
turbina si ricava, pertanto, dall'intersezione delle rette AB e h = hx.  
Negli impianti reali il rapporto P/Q assume valori estremamente 
variabili con il tempo e il tipo di utenza. Fissati sulla retta AB, i livelli 
entalpici, (hmin e hmax), relativi alla massima e minima pressione e 
temperatura compatibili con esigenze tecnologiche e rendimenti 
meccanici accettabili rispettivamente, occorre verificare che si abbia:  
           hmin < hx < hmax. 
 
Impianto a contropressione semplice. 
 
In tal caso essendo: Q = G(h2 – h3)hd; P = G(h1 – h2)hmhahe, la 
relazione: hmin < h1 < hmax, risulta, (Fig.III°.6.5.2): 







































































= hel + hth = hg
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Impianto a contropressione con desurriscaldatore. 
 
Se risulta: h1 < hmin, ovvero: (P/Q) < (P/Q)min, fissato il punto 1, 
ottimale per la taglia dell'impianto, si inserisce un corpo 
desurriscaldatore, (D), alimentato dalle portate G1 e G2, deviate dal 
generatore e dalla linea di alimento, rispettivamente,  all'utenza, nello 
stato fisico 2, (Fig.III°.6.5.3).  
Si ha, quindi:   Q = (G + G1 + G2)(h2 – h3)hd; P = G(h1 – h2)hmhahe, 
mentre dal bilancio al desurriscaldatore si ottiene:  
        G2h'5 + G1h'1 = (G1 + G2)h2, 
da cui si ricava il valore delle portate: G, G1 e G2: 











































Essendo la portata di combustibile:  
      
  
! 
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Impianto a recupero.  
 
Se risulta: h1 > hmax, ovvero: (P/Q) > (P/Q)max, fissato il punto 1, 
ottimale per la taglia dell'impianto, per aumentare il rapporto P/Q, 
parte della portata, (G1), segue il ciclo a contropressione, 
(Fig.III°.6.5.4), mentre la rimanente, (G – G1), si espande fino alle 
usuali pressioni dei cicli motori, (ciclo a recupero).  
Si ha, quindi: Q = G1(h2 – h5)hd; 
       P = [G(h1 – h2) + (G – G1)(h2 – h3)]hmhahe = 
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        = [G(h1 – h3) – G1(h2 – h3)]hmhahe, 



















































, si ottiene: 





































Il desurriscaldatore è comunque presente in ogni schema di impianto  
come linea di derivazione della portata di vapore all'utenza termica 
durante eventuali arresti della turbina per manutenzione, mentre è 
comunque prevista una portata di derivazione anche a regime, (~10%), 
per esigenze di regolazione. 
Con le diverse tipologie di schema gli impianti di cogenerazione a 
vapore risultano, quindi, in grado di soddisfare utenze per qualunque 
valore del rapporto P/Q, costante o variabile. 
 
§ III°.6.6 – COSTO DELL'ENERGIA ELETTRICA AUTOPRODOTTA. 
 
La potenza termica richiesta da qualsivoglia utenza, deve in ogni caso 
essere generata sul luogo in forma privata non essendone disponibile, 
(a meno di sistemi di teleriscaldamento), l'acquisto, mentre a meno di 
particolari dislocazioni geografiche è disponibile l'approvvigionamento 
di energia elettrica attraverso una rete centralizzata di produzione e 
distribuzione. 
Risulta pertanto possibile l'installazione di un impianto termico con 
acquisto dell'energia elettrica, o la scelta di autoproduzione 
cogenerativa. 
Il bilancio energetico globale di un impianto di cogenerazione in 
funzione dei rendimenti parziali delle trasformazioni, risulta: 
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con: R = P/Q, mentre il rendimento exergetico di insieme relativo alla 
generazione separata di potenza elettrica in centrale e termica in forma 
privata risulta: 






























































Il rendimento hg, risulta la frazione di potenza termica teoricamente 
generabile o disponibile, ceduta utilmente all'impianto, al netto quindi, 
delle perdite per imperfetta combustione, non completa coibentazione 
dei corpi generatori, irraggiamento e calore contenuto nei fumi in uscita 
dal generatore di vapore, (impianti a vapore), o dai recuperatori, 
(impianti a gas o a combustione interna). 









































































, con hc rendimento di Carnot fra le 










































R + 1( )
 > 0, ∀ hc < 1, crescente 
da a zero, per R = 0, (per solo impianto termico i due schemi ideali 





, per R  oo, (dal valore unitario del 
ciclo cogenerativo, il solo ciclo motore comporta la perdita della 
frazione di calore di scarto: 1 – hc), (il ciclo relativo alla produzione 
separata è penalizzato dal rendimento di conversione del ciclo motore). 
Il rendimento exergetico relativo alla cogenerazione risulta, pertanto, 
nettamente superiore rispetto a quello relativo alla produzione separata 
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penalizzato dal rendimento di conversione del ciclo motore, per cui la 
scelta cogenerativa appare comunque energeticamente conveniente. 
 
Nella valutazione economica per la determinazione dei costi di n 
elementi prodotti da un singolo impianto, occorre valutare i bilanci di n 
diversi schemi di impianto che producano almeno uno degli n elementi. 
Il VAN del solo investimento cogenerativo risulta infatti indeterminato 
nei costi specifici ck e cq, essendo:  





















con Ic il costo di investimento dell'impianto. 












, (termico), la relazione: 
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Il rendimento termico cioè, (hth), risulta pari a quello del generatore di 
energia termica primaria, (hg), diminuito della quota relativa alla 
conversione in energia meccanica, (hel), corretta per le perdite non 
utilizzabili come energia termica, (hm, ha, he), il tutto moltiplicato per 
il rendimento di dispersione, (hd). Si ottiene quindi: 




























Tenuto conto che in assenza di impianto di cogenerazione la potenza 
termica va comunque autoprodotta, il VAN del relativo impianto risulta: 
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= " h g " h d e Io il costo di 
investimento dell'impianto termico. 
Il sistema delle due relazioni porge, quindi:                
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Nel caso i due impianti utilizzino lo stesso combustibile, (cc = c'c;             
ki = k'i; tec = t'ec ≈ teq ≈ tek = te), e si possa ritenere: 
 hg = h'g; hd = h'd;   a = a';  tem= t'em, fr= f'r, si ottiene: 
































































A meno dei rendimenti meccanico, ausiliari e delle macchine elettriche, 
(comunque assai elevati), il costo di esercizio dell'energia elettrica 
prodotta in cogenerazione dipende quindi, solo dal rendimento del 
generatore di potenza termica primaria, (hg), essendo l'energia termica 
di scarto del relativo ciclo termodinamico di conversione, utilmente 
impiegata, mentre sul costo impianto incide la sola parte eccedente,   
(Ic – Io), il sistema termico, comunque richiesto. 
 
Definito un costo specifico di investimento q, (proporzionale alla 
potenza elettrica netta), di una centrale di potenza di rendimento 
globale netto di conversione hel, l'analogo costo specifico di impianto, 
riferito alla potenza termica, vale: qhel/hghd.  
Indicando con z, (z < 1), il coefficiente riduttivo dei costi per assenza 
della sezione di generazione meccanica/elettrica ed economia di 
impianto relativa alla riduzione delle caratteristiche potenziali, 
(pressione e temperatura), richieste per il fluido di lavoro, il costo 
specifico di investimento, (riferito alla potenza termica netta), di un 
impianto termico delle dimensioni di una centrale termoelettrica, vale: 
qzhel/hghd, per cui il costo dell'energia termica prodotta da una 
centrale di potenza, (termica), risulta: 


















Per un impianto di cogenerazione riferendo l'intero costo specifico di 
investimento alla potenza elettrica installata, il VAN dell'investimento 
risulta: 
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Ic " Io = qP "
qzhel
hghd













( ( . 
Il risultato è immediatamente interpretabile come diminuzione della 
quota capitale del fattore: (1 – z), tenuto conto della riduzione della 
potenza termica disponibile nello schema cogenerativo, rispetto a quella 
relativa alla sola produzione di energia termica, (hth/hg). 
Infatti a parità di potenza termica primaria, in caso di cogenerazione si 
ottiene una potenza termica: Q = Gckihth, mentre in caso di solo 
impianto termico si ha: Q = Gckihghd, con rapporto pari a: hth/hghd.  
 
Supponendo di suddividere il costo impianto nelle quote relative alla 
sezione termica e meccanica con contributi proporzionali alle 
dimensioni delle relative apparecchiature, il costo specifico relativo al 
solo impianto termico, (qo), nel caso cogenerativo risulta aumentato del 
rapporto: hghd/hth, risultando ridotta di tale rapporto la potenza 
termica nel sistema cogenerativo rispetto a quello termico a parità di 
potenza termica primaria e quindi di dimensioni delle relative 
apparecchiature. Si ottiene, cioè:  
Io = qoQ;  Ic = qo(hghd/hth)Q + qP = qo(hghd/hel)P + qP, da cui: 
  
! 
Ic " Io = qo
hghd
hth
Q + qP " qoQ = qo
hghd
hel
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Infatti a partire da un impianto termico di potenza: Q = Gckihghd, 
l'intervento cogenerativo di costo impianto: qP = qGckihel, comporta 








, a fronte di un minore utile attualizzato 

























, (a meno dei 
rendimenti: hd, hm, ha, he, cioè, per la natura stessa del sistema 
cogenerativo la minore produzione di energia termica è pari alla 
generazione di potenza elettrica) 
 
Pertanto il VAN dell'investimento pensato come un utile dato dalla 
generazione di energia elettrica meno la riduzione di generazione di 
potenza termica, a fronte di un maggiore investimento per la sezione 
meccanica/elettrica, può dunque essere espresso come: 

















( qP,  
da cui, (tek ~ teq ~ te): 
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Il costo specifico dell'energia elettrica prodotta risulta, pertanto, 
indipendente dal rendimento termodinamico del ciclo motore non 
avendosi energia termica di scarto.  
Eventuali cicli a risurriscaldamenti e/o a rigenerazione influenzano, 











Impianti di incenerimento rifiuti. 
 
Nel caso di impianti di incenerimento di rifiuti solidi urbani con 
produzione combinata di potenza elettrica e termica, il sistema, rispetto 
alla sola combustione dei rifiuti, viene completato con l'aggiunta della 
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sezione di produzione di potenza elettrica, (surriscaldatori, 
turbomacchine, alternatori), per cui il costo impianto  risulta dalla 
somma della parte relativa al sistema per il solo incenerimento, 
generalmente riferito alla portata, (Qr), di rifiuti: qoQr, più la parte 
relativa alla sezione di produzione di energia elettrica, proporzionale 
alla potenza elettrica installata, (Qrkirhel): qQrkirhel, con kir potere 
calorifico inferiore medio dei rifiuti, ovvero:  
         Io = qoQr;  Ic = qoQr + qQrkirhel. 
Il VAN dell'investimento nel caso di solo incenerimento con utilizzo della 
potenza termica e cogenerativo, rispettivamente, risulta quindi: 




































( (qoQr + qQrkirhel ), 


















































L'intervento cogenerativo di costo impianto: qQrkirhel, comporta, 






, a fronte di un minore utile attualizzato relativo 










































( qQrkirhel,  
e quindi, (tek ~ teq ~ te): 
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Impianti termici ed elettrogeni. 
 
E', infine, possibile l'autoproduzione separata di potenza termica e 
meccanica, (impianto termico e gruppo elettrogeno).  
Il VAN dell'investimento relativo al gruppo elettrogeno risulta: 












































































nell'ipotesi di porre: Ig = q'Pb, ovvero: Ig = qP, 
con:  Ig costo di investimento dell'impianto elettrogeno; 
     hel = P/Gcki, rendimento elettrico di conversione. 
Valutato il costo specifico dell'energia elettrica prodotta o acquistata a 
parità di costo dell'energia termica prodotta, l'utile totale attualizzato 
relativo a una generica scelta b, rispetto a una di tipo a, risulta:  
           (cka – ckb)PuT/tek. 
 
§ III°.6.7 – GENERAZIONE ISOENTROPICA DI CALORE. 
 
Un impianto di generazione di energia termica risulta sempre un 
sistema non isoentropico in quanto il calore generato ad alta 
temperatura viene in pratica utilizzato a livelli decisamente inferiori con 
conseguente aumento di entropia, (o diminuzione di exergia 
dell'energia termica disponibile). 
Indicando con Tg e Tc, le temperature del generatore di calore primario 
e di utilizzo dell'energia termica, l'impianto riceve calore alla 
temperatura Tg e la cede alla temperatura Tc, e quindi, (in sistemi 














Il sistema isoentropico di generazione di potenza termica risulta un 
impianto motore ideale che alimenta un sistema a pompa di calore 
ideale, o un impianto di cogenerazione, (ideale), in cui la potenza 
elettrica guida un sistema a pompa di calore, (ideale). 
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coincidente anche con il COP di un sistema a pompa di calore ad 
assorbimento ideale, (qualunque successione di cicli ideali comporta 
necessariamente lo stesso risultato). 
Infatti in una qualunque trasformazione, in cui indipendentemente da 
eventuali fenomeni dissipativi si mantiene comunque costante l'energia, 
in caso di trasformazioni isoentropiche che non comportano aumenti di 
entropia, non si hanno perdite di potenzialità evolutive e quindi si 
mantiene costante l'exergia. 
Pertanto la resa termica per trasformazioni ideali, si ottiene 
identicamente anche scrivendo la conservazione dell'exergia. 
L'energia al generatore, (a temperatura Tg), ha un'exergia specifica:  
(1 – To/Tg), mentre quella di utilizzo, (a temperatura Tc), un'exergia 
specifica: (1 – To/Tc). L'energia all'utilizzatore per unità di energia al 
generatore, (o resa), deve quindi essere tale che: 
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Al degrado exergetico dell'unità di energia trasferita dalla sorgente a 
temperatura Tg, a temperatura To: 
































(l'exergia dell'energia termica a temperatura ambiente è nulla), 
corrisponde un pari aumento exergetico per l'energia trasferita dalla 








che subisce una variazione exergetica specifica: 



























( ,  
 per un pari contributo effettivo: 
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Per trasformazioni reali il rapporto fra la potenza termica resa da 









, o rispetto 
all'energia termica teorica: (helCOP + hth), per valori tipici dei 
parametri, risulta  comunque sempre maggiore dell'unità, per cui tali 








































         
 
